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Résumé
Dans  le  contexte  des  interactions  fluide-structure,  ce  stage  a  consisté  en  l'analyse  physique  d'un  
écoulement instationnaire autour d'une configuration de deux cylindres en tandem à nombre de Reynolds 
élevé,  au  moyen  de  simulations  numériques.  À l'aide  des  modèles  de  turbulence  au  premier  ordre  par 
approche statistique et du code de calcul NSMB, une première étude en 2D en statique a été menée. Ce cas  
test  est  assimilable de manière simplifiée  à un train d'atterrissage.  Une attention spéciale est  portée sur  
l'instabilité  de  Von  Kármán  qui  sera  mise  en  évidence  à  travers  des  analyses  spectrales  des  forces 
aérodynamiques ainsi que sur l'interaction du sillage du cylindre amont sur le cylindre aval et la physique  
mise en jeu.  Les résultats obtenus seront  confrontés aux résultats  expérimentaux du centre de recherche 
« NASA-Langley Research Center ». Dans une deuxième partie, un étude en 2D en dynamique, en laissant le  
cylindre aval libre de se mouvoir dans la direction perpendiculaire à l'écoulement sera réalisée. En changeant  
les paramètres caractéristiques d'amortissement et raideur du cylindre, le but sera de connaître la fréquence 
dominante de la réponse, délimiter l'intervalle de vitesse réduite pour lequel un phénomène d'accrochage en 
fréquence  se  produit  entre  l'oscillation  du  cylindre  et  l’émission  des  tourbillons,  ainsi  que  d'étudier  
l'amplitude de la réponse du cylindre aval en fonction de la vitesse réduite. Le mouvement du cylindre et du 
domaine fluide sera pris en compte grâce à la formulation  ALE (Arbitrary Lagrangian Eulerian).
Mots  clés : interaction  fluide-structure,  cylindres  tandem,  instabilité  de  Von  Kármán,  vitesse  réduite, 
accrochage en fréquence.
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Chapitre 1
Interaction fluide-structure
1.1 Introduction
Les structures immergées dans un écoulement fluide, soit de manière naturelle (par exemple le vent ou les 
courants océaniques), soit artificiellement, sont inévitablement sujettes à des forces et vibrations induites par 
l'écoulement,  surtout  lorsqu'elles sont  soumises à  des écoulements transverses turbulents.  Ces vibrations 
peuvent avoir des amplitudes variables,avec des conséquences  parfois néfastes.
Un schéma fonctionnel qui décrit le système fluide-structure est présenté à la figure 1.1. 
FIGURE 1.1 - Schéma fonctionnel bouclé
Il y a une rétroaction par des forces de couplage corrélées avec le mouvement de la structure F z (t) . Ces 
forces vont s'ajouter aux forces non corrélées avec le mouvement F z (t) dues à l'aléa de la turbulence par 
exemple. z(t ) représente la sortie du système.
Pour décrire et caractériser le phénomène d'interaction fluide-structure, il faut tout d'abord introduire un 
paramètre adimensionnel, la vitesse réduite (u*) :
u✶= u∞
f s0 d
=2 π u∞
d √ mk =T sT f (1.1)
où  u∞ est la vitesse moyenne infini amont de l'écoulement,  d est la dimension caractéristique du solide 
(diamètre des cylindres dans le cas présent), fs0 la fréquence propre de vibration de la structure dans le vide, k 
et  m les paramètres de raideur et de masse de la structure et  Tf et  Ts les échelles de temps du fluide et du 
solide respectivement.
On peut aussi définir la fréquence propre réduite de la structure comme :
1
f s0
✶ = 1
u ✶
=
T f
T s
(1.2)
Ainsi, lorsque f s0
✶ → 0,  le fluide n'a pas le temps d'être influencé par le mouvement du solide puisque 
les échelles de temps du solide sont bien supérieures à celles du fluide . Tout se passe donc comme si la 
structure était quasiment immobile. À l'inverse; f s0
✶ >> 1, on se situe dans le cas d'un mouvement de la 
structure dans un fluide quasiment au repos car les échelles de temps du fluide sont bien supérieures à celles 
du solide. Quand f s0
✶ ≈ 1, un véritable couplage se produit entre le fluide et la structure où les échelles de 
temps des deux domaines sont proches. Ce régime constitue un problème extrêmement complexe sur le plan 
de la mécanique des fluides. En particulier les amplitudes des mouvements peuvent devenir très grandes et  
les effets non linéaires prépondérants.
1.2 Origine des vibrations 
Il y a trois principaux types de mécanismes impliqués dans l'origine des vibrations, lorsqu'un écoulement 
turbulent interagit avec une structure souple.
FIGURE 1.2 - Représentation schématique l'amplitude vibratoire sous écoulement transverse en fonction de 
la vitesse réduite u* 
À signaler  que la  représentation schématique de la  figure  1.2 est  idéalisée  car  les  effets  ne  sont  pas 
toujours  aussi  marqués  et  dissociés  à  cause  de  la  coexistence  et  des  interactions  entre  les  différents  
mécanismes à l'origine des vibrations.
 
1) Turbulence Induced Vibrations (TIV)
             L'énergie des fluctuations turbulentes aléatoires de l'écoulement fait osciller la structure modérément.  
Son intensité  augmente  régulièrement  avec  la  vitesse  réduite  du  fluide.  Le  système  fluide-structure  est 
dynamiquement stable. La fréquence du lâcher tourbillonnaire ne dépend que du nombre de Reynolds de 
l'écoulement considéré.
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2) Vortex Induced Vibrations (VIV)
Dans  une  zone  de  vitesse  réduite  modérée,  les  charges  périodiques  induites  par  le  sillage  
instationnaire intensifient  l'effet  vibratoire et  l'amplitude d'oscillation augmente significativement tout  en 
restant  limitée  lorsqu'on  se  situe  dans  une  gamme de  fréquence  du  lâcher  tourbillonnaire  proche  de  la 
fréquence propre de la structure (ff/fs0  → 1). C'est l'accrochage en fréquence ou 'lock-in'. Le système reste 
dynamiquement stable puisque l'amplitude des oscillations de la structure a tendance à se stabiliser dans le 
temps mais peut causer des dommages importants à la structure. 
3) Mouvement Induced Vibrations (MIV)
On  augmentant  la  vitesse  réduite,  des  efforts  induits  par  le  mouvement  de  la  structure  sont  à  
considérer. Ces forces de couplage aéroélastiques ont un effet stabilisant ou déstabilisant sur les modes du  
système, selon la configuration. Lorsque l'effet est déstabilisant comme sur la figure 1.2, il existe une vitesse  
réduite critique (uc*) au delà de laquelle l'écoulement transfère à la structure plus d'énergie qu'elle ne peut en 
dissiper et par conséquent, l'amplitude oscillatoire de la structure augmente exponentiellement provoquant la  
destruction de la structure. Cet instabilité dynamique est aussi appelée flottement (flutter). 
Le terme générique utilisé pour parler des vibrations sous écoulement qui regroupe toutes les catégories 
antérieures est FIV ( Flow Induced Vibrations).
Il existe un autre phénomène d'interaction, appelé Wake Induced Vibrations (WIV), qui fait référence aux  
vibrations produites par le sillage d'une structure sur une autre, située dans ce sillage.
1.3 Lâcher tourbillonnaire, nombre de Strouhal
Les  vibrations  induites  par  le  détachement  tourbillonnaire  se  produisent  lorsque  les  tourbillons  se 
détachent en alternance depuis les côtés opposés de la structure (allée de tourbillons de Von Kármán). Cela  
donne lieu à une charge fluctuante perpendiculaire à la direction du fluide (portance). Quand un tourbillon se  
forme d'un côté de la structure, la vitesse du fluide augmente dans l'autre côté, et conformément à la théorie 
de Bernoulli, cela donne lieu à une réduction de la pression. Cette alternance se traduit sur la structure par  
une  force  latéral  instationnaire  et  périodique  de  même  fréquence  que  la  fréquence  de  détachement  
tourbillonnaire (ff).  La fréquence de la force fluctuante dans le sens de l'écoulement (trainée) est le double de  
cette fréquence du lâcher tourbillonnaire. Ceci s'explique par le fait  que la portance est à son maximum 
lorsque le tourbillon de la partie haute se détache, et à son minimum lorsque celui de la partie basse se  
détache, tandis que la trainée atteint son maximum avant chaque lâcher tourbillonnaire, sans différence selon  
qu'il se détache d'un côté ou de l'autre de la structure.
Le processus du lâcher tourbillonnaire est dû aux effets visqueux et caractérisé par le nombre de Strouhal,  
fréquence adimensionnelle du lâcher des tourbillons :
St=
f f d
u∞
(1.3)
où  ff est la fréquence du lâcher tourbillonnaire,  d est la dimension caractéristique du solide et  u∞ est la 
vitesse moyenne infini amont de l'écoulement.
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Le nombre de Strouhal dépend fortement de la géométrie de la structure et du nombre de Reynolds de 
l'écoulement considérés.
1.4 Phénomène du VIV
Les vibrations  induites  par  les  tourbillons  (VIV)  apparaissent  en  présence  d'un lâcher  tourbillonnaire  
(allées de Von Kármán).  Ce lâcher alterné exerce des forces oscillantes sur la structure,  ce qui  entraine  
l'oscillation de la structure si elle n'est pas fixe. Les amplitudes vibratoires de la structure seront plus ou  
moins petites sauf pour une gamme de vitesses réduites où la fréquence d'émission des tourbillons est du 
même ordre que la fréquence propre de la structure (f f/fs0→1)  où une grande amplitude d'oscillation est 
attendue.  Comme conséquence,  la  structure  oscille  à  une  fréquence  proche  de  sa  fréquence  propre.  Ce  
phénomène est connu comme accrochage en fréquence ou lock-in.  À ce régime d'écoulement, la fréquence 
du fluide ne suit plus la relation Strouhal-Reynolds (Strouhal, 1878).
L'amplitude de la réponse de la structure dans la région d'accrochage, ainsi que la gamme de vitesses  
réduites sur laquelle le phénomène d'accrochage existe, dépendent d'un paramètre d'amortissement réduit, le  
nombre de Scruton :
Sc=π ξm✶ (1.4)
où ξ est l'amortissement réduit de la structure et m✶ la masse réduite de la structure.
1.5 Oscillateur mécanique à un degré de liberté
Pour  l'étude  dynamique,  le  cylindre  aval  est  libre  de  se  mouvoir  dans  la  direction  perpendiculaire  à  
l'écoulement et n'a donc qu'un degré de liberté ; le corps est rigide. On modélise donc le cylindre aval par un 
oscillateur masse-ressort amorti soumis au forçage aérodynamique du cylindre amont.
L'équation du mouvement généralement utilisée pour représenter les vibrations induites est :
msys Z¨+csys Z˙ +kZ=F z (1.5)
où  Z est le déplacement transverse du cylindre,  msys la masse du système oscillant,  csys l'amortissement 
structurel, k la raideur du système et Fz  ( F z=
1
2
ρ f u∞
2 c zπ D ) la force dans la direction transverse. 
En utilisant l'ensemble des variables sans dimension suivant :
u✶= u∞
f s0 d
, u✶=
u∞
f s0 d
, ζ=
c sys
2√k msys
, k
msys
=(2π f s0)
2 (1.6)
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où ζ est le rapport d'amortissement structurel, u✶ la vitesse réduite, m✶ le rapport de masse, f s0
la  fréquence  propre  du  système  et  md la  masse  de  fluide  déplacé  ( md=
π
4
ρ f D
2 ),  l'équation  sans 
dimension du mouvement du cylindre peut s'écrire comme :
z¨+ 4 πζ
u✶
z˙+(2 π
u✶
)
2
z=
2C z
m✶
(1.7)
où z est le déplacement transverse sans dimension du cylindre.
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Chapitre 2
Modélisation de la turbulence
2.1 Introduction
Une  grande  partie  des  écoulements  dans  l'industrie  sont  généralement  turbulents  et  fortement  
instationnaires. Les équations qui régissent les écoulements du fluide contiennent des termes non linéaires.  
Ce caractère fortement non linéaire est associé à la coexistence dans l'écoulement de mouvements à des  
échelles très différentes. L'énergie de l'écoulement est transférée entre ces différentes échelles depuis les  
grosses structures jusqu'aux plus petites. L'énergie des grosses structures est fournie par l'écoulement moyen 
et leur taille est limitée par la géométrie de l'écoulement. La limite des plus petites structures est liée aux  
effets dissipatifs (échelle de Kolmogorov). C'est la viscosité du fluide qui est à l'origine de la dissipation de 
l’énergie  cinétique  produite  aux grandes  échelles.  Même  si  l'écoulement  moyen  est  bidimensionnel,  les 
fluctuations induites par la turbulence sont  nécessairement tridimensionnelles et  le  champ de vitesse est  
rotationnel. Les écoulements turbulents ont la propriété de favoriser le mélange par diffusion de la quantité  
de mouvement, de chaleur et de masse. À signaler qu'il est impossible de pouvoir prédire le comportement  
d'un écoulement turbulent quel que soit le temps car ceci demanderait une précision infinie sur les conditions 
initiales.
Malgré  les  avancées  théoriques  et  les  performances  accrues  des  calculateurs,  la  modélisation  des 
écoulements turbulents reste délicate. Il y a quatre méthodes pour simuler les écoulements turbulents en  
fonction du nombre de Reynolds considéré et selon la qualité physique de l'étude réalisée :
• Simulation numérique directe (DNS) qui consiste à résoudre numériquement les équations de Navier-
Stokes  tridimensionnelles  instationnaires  (équation  de  continuité  et  les  3  équations  de  quantité  de 
mouvement) :
ui
 xi
=0 (2.1)
 ui
 t
+u j
ui
 x j
=−1ρ
 p
 xi
+ν
2 ui
 x j
2 (2.2)
 
où ui sont les composantes de la vitesse, ν la viscosité cinématique, ρ la densité constante et p la 
pression.
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La résolution de ces équations conduit à la simulation de toutes les échelles de structures présentes  
dans  l'écoulement  (avec  la  limitation  des  discrétisations  spatiaux-temporels).  Il  est  à  noter  que  ces  
discrétisations spatiaux-temporels doivent être extrêmement fines pour pouvoir  capturer toutes les échelles 
des quantités physiques mises en jeu, ce qui engendre un temps de calcul prohibitif et conséquent ment un 
grand coût. La DNS reste pour l'instant limitée à des écoulements à faible nombre de Reynolds et pour des 
configurations géométriques simples.
• Simulation aux grandes échelles qui consiste à modéliser les structures les plus fines en appliquant un 
filtre spatial à l'écoulement (ce qui tend à réduire le coût numérique) et à résoudre les structures de taille  
plus importantes.
• Approches statistiques qui décomposent l'écoulement en valeurs moyennes et fluctuantes.
• Approches hybrides qui couplent les approches statistiques en proche-paroi et la simulation aux grandes 
échelles dans les régions plus éloignées.
Dans le cadre de ce projet, nous nous intéressons à un phénomène d'interaction fluide-structure, au moyen 
de la modélisation d'un écoulement instationnaire turbulent  autour de deux cylindres en tandem à grand 
nombre  de Reynolds.  Comme notre  configuration est  complexe et  à  nombre  de Reynolds  élevé,  on  ne 
s'intéresse qu'aux modèles dits statistiques pour la modélisation de la turbulence. 
2.2 Approche statistique de la turbulence. Outils pour la 
modélisation
L'approche statistique constitue une méthode très utilisée dans la simulation d'écoulements à grand nombre 
de Reynolds. L'outil  mathématique qui  permet d'obtenir  des équations moyennées à partir des équations 
instantanées est la moyenne d'ensemble (aussi appelée moyenne de Reynolds).  Dans la littérature anglo-
saxonne on utilise l'acronyme RANS (Reynolds Averaged Navier Stokes) et URANS (Unsteady Reynolds  
Averaged Navier-Stokes) si l'écoulement est un processus statistiquement instationnaire.
Moyenne d'ensemble
On a réalisé N expériences indépendantes. A chaque expérience on a enregistré la valeur de la quantité qui  
nous  intéresse  à  la  même  position  et  au  même  temps  soit f ( i)( x⃗ , t ) .  La  moyenne  d'ensemble  (aussi 
appelée moyenne de Reynolds) de la quantité f en ( x⃗ , t ) est donnée par :
(2.3)
A partir de cet opérateur de moyenne, on définit la décomposition de Reynolds d'une variable quelconque
f ( x⃗ , t ) en deux parties distinctes :
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lim
N →∞
1
N ∑i=1
N
f (i)( x⃗ , t )
(2.4)
 où f ( x⃗ , t ) est  la  moyenne  d'ensemble  (partie  déterministe)  et f ' ( x⃗ , t ) est  la  partie  fluctuante 
(aléatoire).
À signaler que f '=0 .
Équations moyennées
On notera la décomposition des grandeurs physiques comme :
ui ( x⃗ , t )=U i ( x⃗ , t )+u ' i ( x⃗ , t ) (2.5)
p ( x⃗ , t )=P( x⃗ , t )+ p ' ( x⃗ , t ) (2.6)
En introduisant la décomposition de Reynolds dans l'équation de continuité et les équations de quantité de 
mouvement et en prenant la moyenne d'ensemble on obtient les équations moyennées :
U i
 x i
=0 (2.7)
U i
t
+U j
U i
 x j
=
−1
ρ
P
 xi
+
1
ρ

 x j
(τij+Rij) (2.8)
avec 
τij=μ(
U i
 x j
+
U j
 xi
) (2.9)
le tenseur des contraintes visqueuses moyennées, et
Rij=−ρu ' i u ' j=−ρ[ u ' u ' u ' v ' u ' w 'u ' v ' v ' v ' v ' w 'u ' w' v ' w ' w ' w ' ] (2.10)
le tenseur des contraintes de Reynolds.
On voit que sous cette forme les équations du champ moyen de vitesse sont différentes des équations 
instantanées puis qu’apparait un nouveau terme lié à l'effet du champ fluctuant. On peut assimiler l'effet du  
mouvement fluctuant à une loi de comportement non newtonien. Avec l'introduction du tenseur de Reynolds,  
apparaissent 6 inconnues supplémentaires. Le système d'équations reste donc ouvert et une estimation des 
tensions  de  Reynolds  est  nécessaire  pour  envisager  une  solution  (problème  de  fermeture).  Le  rôle  des 
modèles de turbulence sera donc de fournir des lois phénoménologiques  pour fermer le problème.
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f ( x⃗ , t )= f ( x⃗ , t)+ f ' ( x⃗ , t )
2.3 Problème de la fermeture
Classification des modèles de turbulence
• Modèles du premier ordre. 
   Modèles à viscosité turbulente basés sur l'hypothèse de Boussinesq (que  l'on détaillera plus tard) qui 
consiste  à  modéliser  directement  les  tensions  de  Reynolds  à  l'aide  de  la  viscosité  turbulente.  On  peut  
distinguer une sous-classification selon le nombre d'équations d'évolutions supplémentaires du modèle :
– modèle à 0 équations (longueur de mélange)
– modèle à 1 équation (Spalart Allmaras, k, …)
– modèle à 2 équations (k-ε, k-ω, k-l, …)
• Modèles du second ordre.
Les  tensions  de  Reynolds  sont  calculées  directement.  La  modélisation  au  second  ordre  apporte  en 
précision  et  en  complexité.  Elle  reporte  la  problématique  de  la  modélisation  à  une  échelle  inférieure  
(apparition d'un terme de corrélation triple).
Le choix du modèle se fera en fonction de la configuration à étudier et le type d'information que l'on veut  
obtenir à partir de la simulation. La qualité des résultats est très liée au modèle utilisé. Dans le cadre de ce 
stage, on a utilisé quelques modèles au premier ordre.
2.4 Modélisation au premier ordre. L'hypothèse de Boussinesq
Les  modèles  linéaires  utilisent  une  hypothèse  de  fermeture  basée  sur  une  analogie  avec  la  loi  de  
comportement d'un fluide visqueux, dit newtonien, qui consiste à lier linéairement les contraintes turbulentes 
et les vitesses de déformation du champ moyen (Boussinesq, 1877)
(2.11)
où νt est la viscosité turbulente, k représente l’énergie cinétique turbulente ( k=
1
2
u ' i u ' i ) et δij la 
fonction delta de Kronecker.
On  remarquera  que  la  relation  (2.11)  comporte  plusieurs  limitations  sur  l'évolution  des  grandeurs 
turbulentes :
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Rij=νt (
U i
 x j
+
U j
 xi
)−2
3
k δij
– Elle suppose que la viscosité turbulente soit un tenseur ; la première des simplifications est de 
considérer que localement, la viscosité est une constante.
– La proposition de Boussinesq implique une colinéarité entre les axes principaux du tenseur de  
déformation moyenne et le tenseur d'anisotropie turbulente ( Rij+
2
3
k δij )  ce qui n'est valable 
que dans le cas d'une turbulence homogène isotrope.
– Le tenseur de Reynolds apparaît dans les équations moyennées de Navier-Stokes du fait de la  
non linéarité du terme convectif. A l'inverse, la relation de Boussinesq confère à ces tensions un  
caractère linéaire et diffusif ce qui d'un côté introduit une certaine stabilité numérique mais qui  
de l'autre va avoir tendance à linéariser des phénomènes advectifs non-linéaires.
– Cette relation inhibe tous les effets de mémoire spatiaux-temporels propres à la turbulence.
Ces limitations ont donné naissance aux modèles non-linéaires et aux modèles de viscosité tensorielle  
(Bourguet et al. 2008).
Malgré ces limitations, les modèles à concept de viscosité turbulente restent satisfaisants pour un grand 
nombre d'écoulements ; c'est la raison pour laquelle, pour cette étude, nous avons utilisé des modèles du 
premier ordre. Leur objectif sera de fournir une relation entre la viscosité turbulente et les inconnues de notre  
problème, à travers des relations (algébriques ou différentielles), afin de fermer le système d'équations mis en  
jeu. 
On présente les équations et les constantes des modèles au premier ordre utilisés en Annexe A.
2.5 Modélisation statistique avancée : Organised Eddy 
Simulation (OES)
Introduction
Un grand nombre d'écoulements turbulents présente un caractère périodique conséquent de l'existence de 
structures organisées, comme le détachement tourbillonnaire de Von Kármán derrière un cylindre. Du point  
de  vue  de  la  modélisation  de  la  turbulence,  ces  écoulements  ne  respectent  plus  les  hypothèses de  la 
turbulence  isotrope  homogène.  Fréquemment,  ils  présentent  des  spectres  d'énergie  cinétique  turbulente 
différents de celui de Kolmogorov, et requièrent des traitements particuliers. Ceci peut être fait à travers de 
l'approche de modélisation de la turbulence statistique avancée, laquelle garde un bon compromis entre la 
physique du problème et le temps de calcul.
La moyenne de phase
La dynamique des écoulements instationnaires périodiques suggère l'utilisation d'un type de moyenne dite  
conditionnelle,  que  consiste  à  moyenner  uniquement  les  échantillons  correspondant  à  un  critère  donné. 
D'après Reynolds & Hussain (1971), une variable aléatoire (x i , t ) peut-être décomposée en trois parties :
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(x i , t )=( xi , t )+̃(xi , t )+
' (x i , t ) (2.12)
avec (x i , t ) la  moyenne  temporelle  stationnaire, ̃(x i , t ) la partie  relative  aux  évolutions 
périodiques du signal et '( xi , t) les fluctuations aléatoires correspondant au mouvement chaotique.
Cette  décomposition  triple  appliquée  aux  équations  de  Navier-Stokes  conduit  à  des  expressions  très  
complexes, difficiles à modéliser. Pour ces raisons, Cantwel (1975, 1981), puis Cantwel & Coles (1983)  
proposent de regrouper les termes (x i , t ) et ̃(x i , t ) en une seule composante 〈〉( xi , t )  :
(x i , t )=〈〉( xi , t)+
'( xi , t) (2.13)
où le terme 〈〉( xi , t ) est appelé moyenne de phase, et vaut :
〈〉(xi , t )=(xi , t)+̃(x i , t ) (2.14)
La  moyenne  de  phase  englobe  donc  les  fluctuations  périodiques  en  plus  de  la  moyenne  temporelle 
habituelle de la décomposition de Reynolds. Cette nouvelle grandeur peut-être définie, par :
〈〉( xi , t )= lim
N →∞
1
N ∑i=1
N
i( xi , t) (2.15)
où N est le nombre d'expériences de la variable  .
La moyenne de phase possède les propriétés suivantes :
〈' 〉=0 et 〈〈〉〉=〈〉 (2.16)
ce qui fait que lorsque cette nouvelle décomposition est appliquée aux équations de Navier-Stokes, un 
système analogue à la formulation URANS apparait :
 〈ui 〉
 xi
=0 (2.17)
 〈 ui 〉
t
+〈u j 〉
〈ui 〉
 x j
=
−1
〈ρ〉
 〈 p 〉
 xi
+ν
2 〈ui 〉
 x j
2 −
〈ui
' u j
' 〉
 x j
(2.18)
Néanmoins, les modèles de fermeture pour les tensions turbulentes doivent être reformulés afin de prendre 
en compte les effets des structures organisées.
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Organised Eddy Simulation, OES
L'OES  est  un  approche  de  modélisation  de  la  turbulence  statistique  avancée,  pour  des  écoulements 
présentant des structures organisées. Cette méthodologie consiste en une séparation du spectre turbulent en 
une  partie  qui  regroupe  les  processus  physiques  organisés  et  en  une  autre  que  regroupe  les  processus  
chaotiques aléatoires. À cause de la présence des structures cohérentes, la cascade énergétique ne se fait plus 
de la même manière que dans le cas du spectre en équilibre (théorie statistique de Kolmogorov). En effet,  
dans le cas d'une représentation spectrale de l'écoulement, la présence de structures cohérentes conduit à la 
présence de pics, qui traduisent l'apparition de fréquences ou de longueurs d'onde prédominantes, relatives à  
ces structures. L'interaction non-linéaire entre les structures organisées et la turbulence aléatoire modifie la 
forme et la pente du spectre qui sera différente de celle prédite par la loi de Kolmogorov (-5/3). 
FIGURE 2.1 - Décomposition spectrale par l'approche OES
Dans l'OES, le spectre turbulent est décomposé en une partie résolue, correspondant seulement aux pics de 
fréquences des structures organisées, et en une autre partie résiduelle, laquelle est continue en fréquence et  
doit  être  modélisée.  Le  spectre  résiduel  peut-être  traité  de  manière  similaire  aux modèles  de fermeture  
RANS/URANS.
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Chapitre 3
Présentation du cas test
3.1 Contexte industriel
Cette  étude  s’inscrit  dans  le  cadre  du  projet  ATAAC  (« Advanced  Turbulence  simulation  for 
Aerodynamic Application Challenges »).  Ce programme a pour objectif d'améliorer les performances des 
simulations  numériques  dans  le  cas  d'écoulements  à  des  nombres  de  Reynolds  élevés  dans  le  cadre 
d'applications industrielles et de contribuer au processus de fiabilisation et développement d'autres méthodes  
de simulation pour ces écoulements complexes.
En collaboration avec EDF, ce projet se situe dans le domaine d'étude " Interaction fluide-structure" 
notamment dans des cas dynamiques comme les tubes des générateurs de vapeur (faisceau de tubes) dans les  
centrales  nucléaires. On  trouve  d'autres applications  dans  l'industrie telles  que l'interaction entre  câbles 
câbles sous-marins comme dans des plate-formes pétrolières, entre câbles à haut tension, ...
3.2 Données expérimentales et configuration étudiée
Les expériences ont été réalisés par Jenkins et al. au NASA-Langley Research Center dans la soufflerie  
subsonique  et  atmosphérique  BART (« Basic  Aerodynamic  Research  Tunnel  »).  Leurs  expériences  ont 
permis l'obtention d'une base des données permettant de comparer les résultats des simulations numériques.  
Ces résultats expérimentaux s'appuient sur des mesures de pression moyenne et fluctuante, mesures PIV 
(Particle  Image Velocimetry)  et  mesures  grâce à  l'aide d’anémomètre  à  fil  chaud.  Pour  s'assurer  que la  
couche limite est pleinement turbulente au moment du détachement tourbillonnaire et simuler ainsi de hauts  
effets de Reynolds, une bande rugueuse qui s'étend entre 50°-60° sur le cylindre amont a été appliquée.
FIGURE 3.1 - Configuration des cylindres en tandem dans la soufflerie BART
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La géométrie considérée se compose de deux cylindres en tandem de même diamètre (D=0,05715m) 
alignés dans le sens de l'écoulement et séparés d'une distance fixe (L=3,7D). L'angle θ est mesuré à partir du 
point  d'arrêt  du cylindre  amont  et  est  compté positif  dans le  sens  horaire.  On se  situe  dans un régime  
d'écoulement sous-critique où la vitesse de l'écoulement infini amont a été fixée à 44 m/s correspondant à un 
nombre de Reynolds de Re=1,66·105. Le nombre de Mach de l’expérience vaut M=0,1285 ce qui permet 
d'utiliser une résolution des équations de Navier-Stokes incompressible pour les simulations numériques. 
L'écoulement est considéré instationnaire. 
FIGURE 3.2 - Schéma de la configuration étudiée
Pour simplifier l'étude, les paramètres adimensionnels qu'ont été utilisés :
Re M U∞ ρ∞ P∞ T∞ D
1,66·10-5 0,1285 1 1 43,25792756 1 1
TABLEAU 3.1 - Paramètres adimmensionnels de la configuration étudiée
On a fixé la valeur de tous les paramètres à 1, sauf P∞ . En effet :
P=ρ∞ RT∞ , c=√γair RT∞ M =U ∞c (3.1)
on obtient P∞ 
R=P∞=
1
M 2 γair
(3.2)
où γair=1,4
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Chapitre 4
Méthode numérique
4.1 Code NSMB
Dans le cadre de ce projet, les simulations numériques ont été réalisées à l'aide du code de calcul Navier-
Stokes  Multi-Block (NSMB).  Ce  code  a  été  créé  à  l'École  Polytechnique  Fédérale  de  Lausanne  (EPF-
Lausanne),  puis  développé  conjointement  par  l'EPFL,  KTH,  CERFACS,  IMFT,  EADS,  SAAB Military 
Aircraft, CFS Engineering, ETH-Zurich, IMFS de Strasbourg …
Ce code se fonde sur une formulation en volumes finis des équations de Navier-Stokes pour écoulements 
compressibles sous forme conservative. Les équations résolues son présentés en annexe B. De plus, la partie  
Multi-Blocks permet la parallélisation des calculs grâce à des maillages découpés en blocs, permettant de  
traiter des configurations plus complexes, plus rapidement. Outre, NSMB possède de nombreuses méthodes 
de discrétisations spatiale et  temporelle et  différentes approches de modélisation de la turbulence (LES,  
URANS, OES et approches hybrides) utilisant de nombreux modèles de fermeture. NSMB permet aussi de  
prendre  en  compte  divers  phénomènes  physiques  tels  que  l'interaction  fluide-structure  ou  réactions 
chimiques.  En  utilisant  un  préconditionneur ,ce  code  permet  également  de  résoudre  écoulements 
incompressibles.
4.2 Maillage
4.2.1 Maillage 1-to-1
Le maillage a été fourni par un des partenaires du programme ATAAC, New Technologies and Services  
(NTS) de Saint Petersburg, Russie. 
La taille du domaine a été choisie suffisamment grande pour que les conditions aux limites du domaine  
n'interagissent pas avec les cylindres.  
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FIGURE 4.1 - Maillage 1-to-1 avec la distance aux frontières du domaine
Ce maillage structuré bidimensionnel, composé de 156172 volume finis, est divisé en 16 blocs afin de  
permettre  une  parallélisation  des  calculs  (jusqu'à  16  processeurs  peuvent  être  utilisés  pour  simuler  des 
écoulements avec ce maillage). Le type de maillage utilisé autour des deux cylindres est un maillage en « O » 
et à la zone entre les cylindres un maillage en « H ».
FIGURE 4.2 - Zoom sur le maillage autour des cylindres et découpage du domaine en blocs
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Le maillage des deux cylindres présente la même forme, mais le maillage du cylindre aval est plus fin pour  
mieux modéliser l'écoulement qui devrait être très turbulent à cause du sillage du cylindre amont. La largueur  
de la première maille (lpm) du cylindre amont est de 5,0·10-5  pour un diamètre des cylindres de 1;elle est de 
de 3,4·10-5 pour le cylindre aval.
4.2.2 Maillage Chimère
Le maillage a été fourni par Y. Hoarau. Il possède 18 blocs avec 348144 cellules de volume finis. Le type  
de maillage utilisé est un maillage chimère « O-H ».
La  méthode  chimère  est  une  technique  que  consiste  à  diviser  le  maillage  en  sous-domaines  qui  se  
recouvrent  partiellement à leurs interfaces. Les conditions limites de chaque domaine sont  imposées par  
interpolation. 
FIGURE 4.3 - Vue des trois sous-domaines du maillage chimère
On voit dans la figure 4.3 ci-dessus que le maillage utilisé comporte trois niveaux distincts  ; un maillage 
polaire fin proche-paroi des cylindres (orange),  un maillage moyen pour le sillage (noir)  et  un maillage  
grossier à l’arrière-plan. De plus, l'utilisation de plusieurs niveaux de maillage permet un raffinement local  
du maillage. Ceci nous permet d'obtenir des résultats avec une bonne précision surtout sur les phénomènes  
ayant lieu en proche-paroi des cylindres .  
Une méthode de blancking permet un affichage correct des donées (qui sont initialement superposées).
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FIGURE 4.4 - Zoom sur le maillage autour des cylindres avec la méthode de blancking
4.3 Méthode de déformation de maillage Arbitrary Lagrangian 
Eulerian (ALE)
La méthode ALE est une formulation d'éléments finis qui combine le système de coordonnées Eulerienne 
et Lagrangiennne pour décrire le mouvement d'un solide en minimisant les inconvénients et maximisant les 
avantages des deux approches. Avec cette formulation, le maillage à l’intérieur des domaines peut se déplacer 
arbitrairement pour optimiser les formes des éléments (approche Eulerienne), tandis que la maille tout au  
long  de  la  limite  de  la  structure  ainsi  que  dans  les  interfaces  des  domaines  peut  se  déplacer  avec  les 
matériaux (approche Lagrangienne).  En effet,  dans cette formulation,  le point  de vue pris  est  celui  d'un 
maillage mobile imaginaire du domaine fluide, possédant une vitesse. Cette vitesse de maillage peut prendre 
arbitrairement la valeur de la vitesse fluide, comme par exemple dans la région proche-paroi, une valeur  
nulle pour le calcul à l'intérieur du domaine fluide ou une valeur qui varie de façon continue entre ces deux  
extrêmes. Le maillage est déformé à chaque pas de temps. 
Le concept d'ALE est apparu dans les années 1970, sous la dénomination «méthode couplée Eulerienne-
Lagrangienne»,  pour une configuration hydrodynamique bidimensionnelle avec des parois mobiles (Noh, 
1964). L'application en interaction fluide-structure est apparue avec Donea et al. (1982). 
Dans ce stage, les simulations du cas dynamique auront recours à cette formulation ALE.
18
Chapitre 5
Résultats
5.1 Cas statique
5.1.1 Étude de convergence
Tout d'abord, avant de réaliser une étude complète des cylindres en tandem en statique, on a fait une étude 
de convergence en modifiant le paramètre de tolérance liée aux résidus issus de la résolution des équations de 
Navier-Stokes, notamment l’équation de ρ. Le but est choisir une tolérance qui soit un bon compromis entre 
le temps et le coût des calculs, d'une part, et la qualité des résultats d'autre part.
Les paramètres caractéristiques communs choisis dans le code de calcul NSMB pour réaliser cette étude  
sont :
Modèle Maillage Δt*
k-ω-SST 1-to-1 0,00845
où Δt* est le pas de temps adimensionnel.
Il faut noter qu'on a choisi le modèle de turbulence k-ω-SST pour faire cet étude de convergence car il a 
montré de bons résultats dans de précédentes études, avec la même configuration [14] [17].
Cylindre amont Cylindre aval
CD CL RMS[C'D] RMS[C'L] CD CL RMS[C'D] RMS[C'L]
Tolérance 10-3 0,7997 0,0022 0,0512 0,5765 0,2035 -0,0020 0,2590 1,1363
Tolérance 10-4 0,7990 0,0028 0,0509 0,5746 0,2047 -0,0036 0,2584 1,1370
Tolérance 10-5 0,7991 0,0027 0,0510 0,5749 0,2045 -0,0049 0,2583 1,1377
TABLEAU 5.1 - Coefficients moyens de portance et trainée ainsi que de la RMS des fluctuations 
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FIGURE 5.1 - Évolution de la RMS des fluctuations des coefficients de portance et trainée en fonction des  
itérations externes 
   Le tableau 5.1 et la figure 5.1 montrent des valeurs similaires entre les trois tolérances. Toutefois,  la  
différence entre les valeurs avec une tolérance de 10 -3 et la suivante, 10-4, est plus grande que entre 10-4 et 
10-5. En prenant en compte le temps et le coût des calculs, par rapport au maillage utilisé, on a choisi une 
tolérance de 10-4 pour faire toutes les simulations numériques tant en statique qu'en dynamique.
À signaler que, pour les trois tolérances, les solutions se sont bien stationnarisées et les petites fluctuations 
que l'on voit dans la figure 5.1 sont dues à la résolution numérique.     
 
5.1.2 Comparaison des modèles de turbulence
L'objectif de cet point est de comprendre la physique mise en jeu avec l'interaction des deux cylindres  
ainsi que de valider les modèles de turbulence utilisés en comparant les résultats obtenus avec les données  
expérimentales.
Les paramètres communs les plus importants pour réaliser cette comparaison sont :
Maillage Δt* Tolérance
1-to-1 0,00845 10-4
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• Signaux temporels  
FIGURE 5.2 - Évolution des coefficients de portance et trainée des cylindres en fonction du temps 
adimensionnel
Cylindre amont Cylindre aval
CD CL RMS[C'D] RMS[C'L] CD CL RMS[C'D] RMS[C'L]
Spalart  
Allmaras  
Edwards
0,7826 0,0028 0,0742 0,6246 0,2008 0,0018 0,3068 1,3295
k-ω-SST 0,7990 0,0028 0,0509 0,5746 0,2047 -0,0036 0,2584 1,1370
k-ω-BL 0,5567 0,0011 0,0167 0,2523 0,2852 -0,0054 0,1246 0,8045
k-ω-BL-OES 1,1706 -0,0083 0,2051 1,0325 -0,0476 -0,0118 0,5989 1,7417
TABLEAU 5.2 - Coefficients moyens de portance et trainée ainsi que de la RMS des fluctuations 
En regardant la figure 5.2 à l'aide des valeurs issues au tableau 5.2, on voit que les résultats obtenues avec  
le modèle à une équation Spalart-Allmaras, avec correction d'Edwards, en termes de valeurs moyennes et 
amplitudes de la RMS des fluctuations des coefficients aérodynamiques, sont similaires à ceux du modèle  
k-ω-SST. On note également  que le modèle k-ω-BL-OES donne les amplitudes les plus grandes.  En effet, 
l'OES ajoute une viscosité turbulente plus faible par rapport aux autres modèles à deux équations (β*=0,04 
au lieu de β*=0,09). 
Le  modèle k-ω-BL est  plus  dissipatif  que  le modèle k-ω-SST, dont  les  amplitudes  des  coefficients 
aérodynamiques sont inférieures.  
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• Lignes de courant moyennes  
 
                   (A)                                        (B)                                        (C)                                     (D)
FIGURE 5.3 - Lignes  de  courant  moyennes  des  cylindres  amont  (en haut)  et  aval  (en bas).  (A)  Spalart  
Allmaras Edwards. (B) k-ω-SST. (C) k-ω-BL. (D) k-ω-BL-OES.
FIGURE 5.4 - Lignes de courant moyennes obtenues par la méthode PIV de l'expérience de Jenkins et al.
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FIGURE 5.5 - Lignes de courant moyenne obtenues par simulation numérique en 3D avec DDES-k-ω-BL-
OES et comparaison aux résultats PIV de l'expérience de Jenkins et al. (encadré) 
La figure 5.3 représente les lignes de courant moyennes obtenues pour chaque modèle de turbulence. On 
voit une différence significative par rapport à celles de l'expérience (figure 5.4). Les résultats obtenus avec le  
modèle k-ω-BL-OES sont non-physiques. En effet, il génère dans chaque zone de recirculation physique un 
surplus de tourbillons de vorticité opposée. Cela pourrait s'expliquer par le fait que le calcul est 2D et aussi 
que le maillage n'est pas suffisamment fin pour bien capter la physique avec l'OES. D'autres études réalisées 
avec le k-ω-BL-OES pour la même configuration, mais en 3D [14], montrent des résultats très similaires à 
ceux de l'expérience de Jenkins et al. comme on le voit dans la figure 5.5. 
• Longueur de  recirculation  
On peut définir la longueur de recirculation comme l'abscisse du lieu où la vitesse moyenne longitudinale 
est nulle sur l'axe.
FIGURE 5.6 - Vitesse  moyenne  longitudinal  normalisée  par  la  vitesse  infini  amont  de  l'écoulement  en 
fonction de la distance adimensionnel
Mesure PIV 
expé. BART
Spalart Allmaras 
Edwards
k-ω-SST k-ω-BL k- ω-BL-OES
 Lref/D cylindre amont 1,2 D 0,4 D 0,45 D 0,75 D 0,2 D
 Lref/D cylindre aval 0,25 D 0,5 D 0,75 D 0,9 D 0,75 D
TABLEAU 5.3 - Longueurs de recirculation adimensionnels
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Une comparaison  des  longueurs  de  recirculation  entre  chaque  modèle  ainsi  qu'avec  l'expérience  sont  
regroupées dans le tableau 5.3. On note que la longueur de la zone de  recirculation en l'aval du cylindre 
amont  est  plus  petite  que  celle  mesurée  par  PIV.  Cela  pourrait  s'expliquer  par  une  plus  forte  intensité 
turbulente développée au sein de la couche limite dans le cas de la simulation. Avec ce surcroit de turbulence  
dans la couche limite, l'intensité du gradient de pression adverse doit être plus importante pour faire décoller  
cette  couche  limite.  En  conséquence,  le  point  de  décollement  se  situe  plus  en  aval  donnant  ainsi  des 
longueurs de  recirculation plus  petites.  En effet,  dans  les simulations,  l'écoulement  est  partout  turbulent 
(d'intensité  plus  ou  moins  grande).  Par  contre,  dans  l'expérience,  la  couche  limite  présente  une  partie 
laminaire. La transition est forcée à environ 50° par des bandes rugueuses. Par rapport à la simulation, la  
turbulence est cependant moins développée dans la couche limite. En conséquence, elle est plus sensible aux 
gradient de pression adverse et décolle plus facilement. Les zones de recirculation sont plus développées. En  
revanche, pour le cylindre aval, l'écoulement dans cette région (sillage du cylindre amont) est pleinement 
turbulent, ce qui génère des résultats plus proches des simulations. Il faut noter également que les calculs  
sont en 2D, alors que l'expérience en 3D ce qui peut engendrer des disparités.
• Coefficient de pression moyenne   
Le coefficient de pression Cp est définie par :
C p=
p− p∞
1
2
ρ∞u∞
2 (5.1)
FIGURE 5.7 - Coefficient de pression moyenne en fonction de l'angle
On constate sur la figure 5.6 des disparités entre les résultats numériques et expérimentaux en particulier 
avec le modèle k-ω-BL-OES car on voit une très grande dépression vers 180°. Comme précédemment, le 
problème peut être dû à l'aspect 2D de la simulation, avec un maillage pas suffisamment fin. Les modèles 
avec les résultats les plus proches l'expérience sont le k-ω-BL ainsi que le k-ω-SST. La pression minimale du 
cylindre amont obtenue par simulation est inférieure à celle de Jenkins et al. On voit un comportement plus 
chaotique dans la région entre 120-220° du cylindre aval dû à l'interaction des tourbillons du cylindre amont 
qui viennent impacter le cylindre aval.
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• Analyse spectrale  
Les paramètres caractéristiques choisis pour faire l'analyse spectrale des signaux en statique de chaque  
modèle sont :
Taille de 
signal
(échantillons)
Taille de  
fenêtre
(Nwind)
Type de 
fenêtre
Recouvrement  
(Overlap)
Zero 
padding 
(NFFT)
Résolution 
fréquentiel  
(B)
Finesse  
(Δf)
Fréquence 
d'échantillonage 
(fs)
17751  8192 Hanning 65 % 218 5,778·10-2 4,5144·10-4 118,34
TABLEAU 5.4 - Paramètres fondamentaux pour l'analyse spectrale
On a calculé la finesse et la résolution fréquentielle par les relations suivantes :
B=α
T
= α
N wind Δ t
✶ , Δ f =
f s
NFFT (5.2)
où α  est une constante caractéristique de la fenêtre de troncature et T la durée de la fenêtre.
Il faut noter que tous les spectres ont été faits par la méthode Welch.
Une analyse spectrale des signaux du coefficient  de trainée et  de portance a permis de déterminer le 
nombre de Strouhal pour les structures cohérentes ( voir annexe C).
Expé. BART Spalart Allmaras 
Edwards
k-ω-SST k- ω-BL k- ω-BL-OES
 Strouhal 0,241 0,244 0,234 0,241 0,266
TABLEAU 5.5 - Nombres de Strouhal obtenus par simulation numérique et expérimental
On voit dans le tableau 5.5 que tous les modèles prédisent une fréquence de détachement des tourbillons 
de Von Kármán très proche de celle obtenue dans l'expérience BART sauf le modèle  k-ω-BL-OES où la 
valeur du nombre de Strouhal est un peu plus élevée, mais comme on a dit antérieurement, c'est dû à l'aspect 
2D et au raffinement du maillage.
5.1.3 Comparaison des maillages
L'objectif  ici  est  de  comparer  les résultats  issus de la simulation avec les  résultats  expérimentaux,  et  
également de comparer les résultats donnés par les deux types de maillage par le modèle  k-ω-BL-OES. En 
effet, le maillage chimère est plus raffiné autour des cylindres, par rapport au maillage 1-to-1.
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Les paramètres communs choisis pour réaliser cette comparaison sont :
Modèle Δt* Tolérance
k-ω-BL-OES 0,00845 10-4
• Signaux temporels  
FIGURE 5.8 - Évolution des coefficients de portance et trainée des cylindres en fonction du temps 
adimensionnel
Cylindre amont Cylindre aval
CD CL RMS[C'D] RMS[C'L] CD CL RMS[C'D] RMS[C'L]
Chimère k-ω-
BL-OES 1,1301 -0,0098 0,2297 0,9935 -0,0163 -0,0344 0,6129 1,9095
1-to-1 k-ω-BL-
OES 1,1706 -0,0083 0,2051 1,0325 -0,0476 -0,0118 0,5989 1,7417
TABLEAU 5.6 - Coefficients moyens de portance et trainée ainsi que de la RMS des fluctuations 
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• Lignes de courant moyennes  
                                                   (A)                                                        (B)
FIGURE 5.9 - Lignes de courant moyenne des cylindres amont (en haut) et aval (en bas). (A) Maillage 
chimère. (B) Maillage 1-to-1
• L  ongueur de  recirculation  
FIGURE 5.10 - Vitesse moyenne longitudinale normalisée par la vitesse infini  amont  de l'écoulement en 
fonction de la distance adimensionnelle
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Mesure PIV expé. BART 1-to-1 k-ω-BL-OES Chimère k-ω-BL-OES
 Lref/D cylindre amont 1,2 D 0,2 D 0,25 D
 Lref/D cylindre aval 0,25 D 0,75 D 0,5 D
TABLEAU 5.7 - Longueurs de recirculation adimensionnelles
• Coefficient de pression moyenne  
FIGURE 5.11 - Coefficient de pression moyenne en fonction de l'angle
• Analyse spectrale  
Les paramètres à prendre en compte pour faire cette analyse ainsi que la méthode de calcul des spectres  
sont les mêmes que dans la comparaison des modèles. 
L'ensemble des spectres des coefficients de pression et trainée sont présentés à l'annexe C. 
Expé. BART 1-to-1 k-ω-BL-OES Chimère k-ω-BL-OES
 Strouhal 0,241 0,266 0,259
TABLEAU 5.8 - Nombres de Strouhal obtenus par simulation numérique et par l'expérimental
On peut conclure en regardant l'ensemble de figures et tableaux que les résultats obtenues avec les deux 
maillages sont similaires. Le modèle k-ω-BL-OES donne cependant des résultats légèrement plus proche de 
l'expérience avec le maillage chimère. Toutefois, les coûts de calculs sont plus élevés avec ce maillage (il  
possède environ deux fois plus de volumes finis que le maillage 1-to-1). Les conditions ne sont donc pas 
optimales pour réaliser le reste de l'étude avec ce modèle.
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5.2 Cas dynamique
En prenant en compte les résultats et l'analyse du cas statique, on a réalisé l'étude en dynamique à partir de  
la solution statique avec le modèle k-ω-SST, maillage 1-to-1, tolérance 10-4  et pas de temps Δt*=0.00845.
On a fait l'étude dynamique en modélisant le cylindre aval comme un oscillateur mécanique à un degré de 
liberté (il est libre de se mouvoir dans la direction transverse au sens de l'écoulement). Le but de cette étude 
est de déterminer la zone où se produit le phénomène d'accrochage en fréquence ou 'lock-in', d'analyser le  
comportement du cylindre aval en modifiant ses paramètres structurels (amortissement et raideur), et aussi de  
comprendre  l'interaction  qui  se  produit  entre  les  deux  cylindres,  notamment  l'influence  des  tourbillons 
générés par le cylindre amont, qui impacte le cylindre aval.
Pour définir les valeurs d'amortissement et raideur adimensionnels du cylindre aval, nous nous sommes 
basés sur les valeurs expérimentales d'un cas test du CEA. Elles sont aussi utilisées dans la thèse de Thibaud 
Marcel [19]. Ces valeurs sont résumées dans le tableau C.1 de l'annexe C.
• Signaux temporels  
FIGURE 5.12 - Évolution de la position adimensionnelle et du coefficient de portance du cylindre aval en 
fonction du temps adimensionnel et de la vitesse réduite
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Une comparaison de l'évolution temporelle du coefficient de portance et de la position du cylindre aval 
pour différentes vitesses réduites est présentée dans la figure 5.12. On constate que jusqu'à u*=4.0, plus on 
augmente la vitesse réduite, plus les amplitudes d'oscillation du cylindre aval augmentent. On remarque 
également que la portance et la position adimensionnelle sont en phase : un accrochage en fréquence se 
produit et l'évolution temporelle des deux grandeurs est très périodique. À partir de u*=5.0, les signaux 
commencent à se déphaser et deviennent plus chaotiques ; les amplitudes d'oscillation deviennent de plus en 
plus faibles et la fréquence de plus en plus petite. On commence à sortir du phénomène du VIV et les 
fréquences des deux phénomènes deviennent différentes.  
Cylindre amont Cylindre aval
CD CL RMS[C'D] RMS[C'L] CD CL RMS[C'D] RMS[C'L] RMS[z'*]
u*=2.0 0,6749 -0,1081 0,0201 0,3522 0,3131 0,0073 0,1894 1,0575 0,0200
u*=2.5 0,6858 -0,0961 0,0228 0,3671 0,3172 0,0120 0,2106 1,1534 0,0397
u*=3.0 0,6743 -0,1128 0,0242 0,3502 0,3362 0,0164 0,2445 1,2726 0,0793
u*=3.5 0,6652 -0,1088 0,0299 0,3443 0,4013 0,0118 0,3253 1,4901 0,1705
u*=4.0 0,6278 -0,0946 0,0159 0,3044 0,7405 0,0042 0,4255 1,5924 0,3307
u*=5.0 0,6651 -0,1057 0,0199 0,3598 0,7449 0,0046 0,2936 0,7882 0,3261
u*=6.0 0,6536 -0,1255 0,0224 0,3471 0,6918 0,0064 0,2846 0,7012 0,3676
u*=7.0 0,6761 -0,1011 0,0188 0,3644 0,6017 0,0052 0,3684 0,6596 0,3726
u*=10.0 0,6772 -0,1104 0,0192 0,3642 0,4073 0,0096 0,2025 0,6698 0,2787
TABLEAU 5.9 - Coefficients  moyens de portance et trainée, et RMS des fluctuations et du mouvement du 
cylindre aval
FIGURE 5.13 - RMS des coefficients de portance et trainée et la position du cylindre amont
On voit dans la figure 5.13, à l'aide des valeurs du tableau 5.9 que les solutions obtenues se sont bien 
stationnarisées pour chaque vitesse réduite.
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• Analyse spectrale  
Les paramètres caractéristiques communs choisis pour l'analyse spectrale des signaux en dynamique sont :
Taille de 
fenêtre
(Nwind)
Type de  
fenêtre
Recouvrement  
(Overlap)
Zero 
padding 
(NFFT)
Résolution 
fréquentiel 
(B)
Finesse  
(Δf)
Fréquence 
d'échantillonage 
(fs)
16384 Hanning 65 % 220 2,8892·10-2 1,1286·10-4 118,34
TABLEAU 5.10 - Paramètres fondamentaux pour l'analyse spectrale
La taille de signal pour l'analyse spectrale varie pour chaque vitesse réduite :
u*=2.0 u*=2.5 u*=3.0 u*=3.5 u*=4.0 u*=5.0 u*=6.0 u*=7.0 u*=10.0
Taille de signal  
(échantillons) 31550 38445 41545 39360 41462 52778 58857 49590 37505
 
TABLEAU 5.11 - Taille du signal temporel pour chaque vitesse réduite
Les spectres des coefficients aérodynamiques et de la position adimensionnelle du cylindre aval ont été  
réalisés par la méthode de Welch et sont présentés dans l'annexe C. 
u*=2.0 u*=2.5 u*=3.0 u*=3.5 u*=4.0 u*=5.0 u*=6.0 u*=7.0 u*=10.0
St[CL] amont 0,228 0,227 0,227 0,222 0,212 0,227 0,228 0,227 0,228
St[CL] aval 0,228 0,227 0,227 0,222 0,212 0,181 0,228 0,227 0,228
St[z*] 0,228 0,227 0,227 0,222 0,212 0,181 0,155 0,135 0,098
TABLEAU 5.12 - Nombre de Strouhal du coefficient de portance ainsi que du mouvement du cylindre aval
On voit dans les valeurs rassemblées dans le tableau 5.12 que le nombre de Strouhal du cylindre aval  
devient constant et le même que celui du cylindre amont sauf dans la zone comprise u*= (4.0,6.0) où il y a  
accrochage en fréquence des deux phénomènes. L'instabilité de Von Kármán ne suit plus la loi Reynolds-
Strouhal. C'est le domaine du VIV ou 'lock-in'. Le nombre de Strouhal  du coefficient de portance du cylindre 
amont ne varie pas sauf pour u*= 4.0 ; il peut être influencé par le cylindre aval. On ne doit pas oublier que 
cette configuration est complexe, que le système est couplé et que les phénomènes ne sont pas toujours  
dissociés.
À signaler que le nombre de Strouhal du cylindre trouvé dans le cas dynamique est légèrement inférieur à  
celui du statique et met en évidence l'influence du cylindre aval sur le cylindre amont. 
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FIGURE 5.14 - Strouhal du coefficient de portance (bleu), Strouhal de la position adimensionnelle (vert), 
RMS de la position (rouge) et fréquence propre de la structure (noire) en fonction de la vitesse réduite. 
La figure 5.14 permet de bien visualiser et comprendre le phénomène du VIV. Ce phénomène a lieu quand 
la fréquence d'oscillation du cylindre aval devient égale à celle du fluide, et lorsque ces deux fréquences sont  
très proches de la fréquence propre de la structure. Cette zone est ici comprise entre u*= (3.5,4.5). Dans cette  
zone, la RMS de la position adimmensionée atteint un pic, ce qui est en accord avec la théorie (cf. 1.4). Il  
faut noter que des valeurs de RMS un peu plus grandes sont obtenues pour u*=6.0 et u*=7.0 mais elles ne 
correspondent pas à la zone du VIV car les signaux de portance et position ne sont pas en phase. Cela peut  
s'expliquer,  comme  dit  précédemment,   par  le  couplage  entre  les  deux  cylindres  et  les  phénomènes 
complexes qui en découlent.
32
Chapitre 6
Conclusions et perspectives
Les simulations numériques réalisées pour l'étude de l'écoulement turbulent autour de deux cylindres en  
tandem en statique, ont fourni des résultats en accord à ceux de l'expérience de Jenkins et al. en termes de  
fréquence. Par contre, l'étude comparative de grandeurs telles que le coefficient de pression moyen, vitesse  
moyenne  axiale  ou  encore  des  lignes  de  courant  a  démontré  des  disparités  du  surement  au  2D 
principalement. Avec cette étude on a pu tester deux types de maillage, contraster les valeurs obtenues par  
quelques  modèles  de  turbulence  avec  les  données  expérimentales  ainsi  qu'optimiser  certains  paramètres 
comme la tolérance pour assurer des résultats convergés. La complexité de cette configuration ainsi que  
l'interaction entre les deux cylindres a été mise en évidence.  
Dans le cas dynamique, on a pu comprendre le phénomène du VIV ainsi que délimiter l'intervalle de  
vitesse réduite pour lequel un phénomène d'accrochage en fréquence se produit entre l'oscillation du cylindre 
et l’émission des tourbillons. En outre, on a pu constater l'influence d'un cylindre sur l'autre.  On a mis  en 
évidence  l'importance  des  paramètres  d'amortissement  et  raideur  dans  cette  configuration  ainsi  que  son  
influence sur la réponse du cylindre aval.
Pour conclure, les perspectives de travail sont nombreuses. D'abord, dans le cas statique, un raffinement  
du maillage entre les cylindres et dans le sillage du cylindre aval, ainsi que la réalisation des simulations en 
3D par des approches hybrides comme la DDES « Delayed Detached Eddy Simulation » pourraient mieux 
capter les structures cohérentes, ainsi que mettre en évidence le caractère tridimensionnel de la turbulence et  
probablement donner des résultats plus proches de l'expérience. D'un autre coté, pour le cas dynamique, des  
simulations avec plusieurs valeurs de vitesse réduite dans la zone d'accrochage en fréquence permettrait de  
délimiter avec plus de précision la vitesse pour laquelle se produit l'amplitude maximale d'oscillation du  
cylindre. D'autres simulations avec des vitesses réduites plus élevés permettrait de trouver la vitesse critique 
au delà de laquelle commence à se produire le phénomène du MIV (flottement).  
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Annexe A – Modèles au premier ordre
 A.1  Modèle à une équation de Spalart Allmaras correction 
Edwards
Ce modèle résout l'équation de transport de la viscosité turbulente :
(A.1)
 
d w étant la distance à la paroi.
La viscosité turbulente est définie par :
μt=ρν̃ f v1=ρνt (A2)
 
La  fonction  d'amortissement  visqueux f v1 est  définie  en  fonction  de  la  variable  locale χ≡ν̃/ν
comme :
(A.3)
Dans le terme production, S̃ est :
S̃=S
1
2 [ 1χ + f v1] (A.4)
où
S=(
∂ ui
∂ x j
+
∂u j
∂ xi
)
∂ui
∂ x j
− 2
3
(
∂ uk
∂ x k
)
2
(A.5)
Le terme destruction doit s'annuler en dehors de la couche limite. La fonction f w est est définie par  :
f w(r)=g [
1+c w3
6
g 6+cw3
6 ]
1
6 (A.6)
où g permet de limiter f w  :
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f v1=
χ3
χ3+cv1
3
 ν̃
 t
+u j  ν̃ x j⏟
convection
=cb1(1− f t2) S̃ ν̃⏟
production
−[cw1 f w−
cb1
k 2
f t2]( ν̃d w
)
2
⏟
destruction
+ 1σ [

 x j
((ν+ν̃)  ν̃
 x j
)+cb2  ν̃ xi
 ν̃
 x i
]
⏟
diffusion
g=r+cw2(r
6−r) (A.7)
et
r= tan h
[ ν̃ /(S̃ k 2 d 2 )]
tan h (1.0 )
(A.8)
cb1 cb2 σ k cv1 ct3 ct4 cw2 cw3 cw1
0.1355 0.622 2/3 0.4187 7.1 1.1 2 0.3 2
cb1
k 2
+
1+cb2
σ
TABLEAU A.1 - Constantes du modèle Spalart-Allmaras
 A.2  Modèle à deux équations k – ω
Le modèle à deux équations k – ω de Wilcox (1988) s'écrit, pour la viscosité turbulente :
μt=α
✶ ρk
ω (A9)
pour l'énergie cinétique turbulente :
∂ρ k
∂ t
+u j
∂ρ k
x j
=τij
∂ u j
xi
−β✶ρ k ω+ ∂
∂ x j
[(μ+σ✶μt )
∂ k
∂ x j
] (A.10)
pour le taux de dissipation :
∂ρω
∂t
+u j
∂ρω
x j
=γ ω
k
τij
∂u j
xi
−β✶ρω2+ ∂
∂ x j
[(μ+σμt)
∂ω
∂ x j
] (A.11)
et pour les relations auxiliaires :
ε=β✶ωk (A.12)
et  
l=√kω (A.13)
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Pour la formulation à Reynolds élevé, comme dans ce stage, les constantes du modèle sont données par :
α* γ β β* σ σ*
1 5/9 3/40 9/100 1/2 1/2
TABLEAU A.2 - Constantes du modèle  k – ω haut Reynolds
 A.3  Version k - ω - BL
La version Base Line modifie les constantes et ajoute un terme supplémentaire de cross-diffusion. Cette 
version du modèle est obtenu en combinant le modèle k -  ω classique multiplié par une fonction F1, au 
modèle k - ε transformé en  k -  ω et multiplié par (1- F1). La fonction  F1 sera égal à 1 en proche-paroi et 
nulle dans la région lointaine.
À partir de l'équation de l'énergie cinétique turbulente énoncée par Wilcox, s'obtient l'équation de l'énergie  
cinétique pour le modèle  k – ε transformé :
∂ρ k
∂ t
+u j
∂ρk
x j
=τij
∂ u j
xi
−β✶ρ k ω+ ∂
∂ x j
[(μ+σ k2μt)
∂ k
∂ x j
] (A.14)
De même, pour le taux de dissipation :
∂ρω
∂t
+u j
∂ρω
x j
=
γ2
νt τij
∂u j
xi
−β1ρω
2+ ∂
∂ x j
[(μ+σω2μt )
∂ω
∂ x j
]+ρσω2
2
ω
∂ k
∂ x j
∂ω
∂ x j
(A.15)
En combinant les équations précédentes, le modèle k - ω – BL s'écrit de la façon suivante  pour l'énergie 
cinétique turbulente :
∂ρ k
∂ t
+u j
∂ρ k
x j
=τij
∂u j
xi
−β✶ρ k ω+ ∂
∂ x j
[(μ+σ kμt )
∂k
∂ x j
] (A.16)
et pour la taux de dissipation :
∂ρω
∂t
+u j
∂ρω
x j
=
γ
νt τij
∂u j
xi
−βρω2+ ∂
∂ x j
[(μ+σωμt)
∂ω
∂ x j
]+(1−F 1)ρσω
2
ω
∂ k
∂ x j
∂ω
∂ x j
(A.17)
Les constantes du modèle sont générées en utilisant la relation suivante :
=F11+(1−F 1)2 (A.18)
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où 1 et 2 représentent les constantes du modèle de Wilcox classique et du modèle k – ε transformé.
σk1 σω1 β1 β
✶ k γ1
0.5 0.5 0.0750 0.09 0.41
β1
β✶
−σω1 k
2 /√β✶
TABLEAU A.3 - Constantes 1 utilisées  pour  le  calcul  des  nouvelles  constantes  du  modèle 
k-ω-BL (Wilcox,1988)
σk2 σω2 β2 β
✶ k γ2
1 0.856 0.0828 0.09 0.41
β2
β✶
−σω2 k
2/√β✶
TABLEAU A.4 - Constantes 2 utilisées  pour  le  calcul  des  nouvelles  constantes  du  modèle 
k-ω-BL (Launder & Sharma, 1974) 
La fonction F1 est définie par :
F1= tan h (arg 1
4) (A.19)
avec
arg 1=min[max (
√k
0.009ω y
; 500 ν
y2 ω
) ;
4ρσω 2 k
CDkω y
2 ] (A.20)
où y est la distance à la paroi la plus proche, et CDkω , la partie positive du terme de cross-diffusion 
dans l'équation de dissipation turbulente :
CDk ω=max [ρσω2
2
ω
∂ k
∂ x j
∂ω
∂ x j
; 10−20] (A.21)
 A.4  Version k - ω – SST
La  version  Shear  Stress  Transport  de  Menter  (1993)  est  identique  à  la  version Base  Line  vu 
précédemment, sauf que les constantes φ1 et la viscosité turbulente sont modifiées.
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σk1 σω1 β1 β
✶ k γ1
0.85 0.5 0.0750 0.09 0.41
β1
β✶
−σω1 k
2 /√β✶
TABLEAU A.5 - Constantes 1 utilisées  pour  le  calcul  des  nouvelles  constantes  du  modèle 
k-ω– SST
La viscosité turbulente et maintenant définie par :
μt=α1
✶ ρ k
max [a1ω ;∣Rij∣F 2 ]
(A.22)
∣Rij∣ est  la  norme  du  tenseur  de  vorticité  moyenne,  remplacée  de  préférence  par  celle  du  tenseur  
déformation ( Menter & Kuntz, 2004). La fonction F2 est donnée par :
F 2=tan h (arg2
4 ) (A.23)
avec
arg 2=max [
√k
0.009ω y
; 500 ν
y2 ω
] (A.24)
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Annexe B – Équations résolues par NSMB
Les  équations  instationnaires  et  compressibles  de  Navier-Stokes  sont  résolues  dans  leur  cordonnées 
cartésiennes tridimensionnelles :

 t
(W )+ 
 x
( f c− f v)+

 y
(gc−g v)+

 z
(hc−hv)=0 (B.1)
Le vecteur d'état W est donné par :
W =(
ρ
ρu
ρ v
ρw
ρ E
) (B.2)
Les flux convectifs sont donnés par :
f c=(
ρu
ρu2+ p
ρuv
ρu w
u(ρE+ p)
) , g c=(
ρv
ρ v u
ρ v2+ p
ρ v w
v (ρE+ p)
) ,hc=(
ρw
ρw u
ρw v
ρw2+ p
w(ρE+ p)
) (B.3)
où ρ la  densité du fluide considéré,  u,  v et  w sont  les composantes cartésiennes de la vitesse,  p la 
pression et E l'énergie total du fluide.
Les flux visqueux sont définis par :
f v=(
0
τ xx
τ xy
τxz
( τU )x−q x
) , gv=(
0
τ yx
τ yy
τ yz
( τU )y−q y
) ,hv=(
0
τ zx
τ zy
τzz
( τU )z−qz
) (B.4)
Le tenseur des contraintes de cisaillement τ donné par :
τxx=
2
3
μ[2 u
 x
− v
 y
−w
 z
] τxy=τ yx=μ(
 v
 x
+  u
 y
)
τ yy=
2
3
μ[
− u
 x
+2  v
 y
−
w
 z
] τ yz=τzy=μ(
 v
 z
+
w
 y
)
τzz=
2
3
μ[
−u
 x
−
 v
 y
+2 w
 z
] τxz=τ zx=μ(
w
 x
+
 u
 z
)
(B.5)
où μ est la viscosité cinématique du fluide.
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La dissipation visqueuse de l'équation de l'énergie est calculée comme suit :
(τU )x=τxx u+τ xy v+τ xz w (τU )y=τ yx u+τ yy v+ τ yz w (τU )z=τ zx u+τ zy v+ τzz w (B.6)
Le flux de chaleur dû à la conduction est calculé selon la loi de Fourier :
q x=−k
T
 x
q y=−k
T
 y
q z=−k
T
 z (B.7)
où T est la température et k la conductivité thermique. 
Sous l'hypothèse des gaz parfaits, la viscosité peut-être évaluée par la loi de Sutherland qui, pour de l'air à  
l'état normal, s'écrit :
μ
μ∞=(
T
T∞
)
3
2
T ∞+S 1
T +S1
(B.8)
 où μ∞ est la viscosité cinématique à la température de référence T∞ et S1 une constante généralement 
égale à 110,3K pour l'air.
En supposant un nombre de Prandtl constant, pour l'air Pr  ≈ 0,72, la conductivité thermique peut-être 
obtenue par :
k=
μc p
Pr
(B.9)
 avec cp la capacité calorifique à pression constante.
Pour un gaz parfait,  les capacités calorifiques à pression et à volume constante peuvent être évaluées  
d'après :
c p=γc v cv=
R
γ−1 (B.10)
où γair=1,4 et Rair=287,058 J /KgK
Pour fermer le système d'équations (B.1),  il  faut  relier  la pression au vecteur d'état  W. Cette relation  
dépend du modèle utilisé pour décrire les propriétés thermodynamiques du gaz. Pour un gaz parfait, nous  
pouvons écrire :
p=ρe(γ−1)=ρcv T (γ−1)=ρRT (B.11)
 où e est l'énergie interne, liée à l'énergie totale par la relation suivante :
e=E−1
2
(u2+v 2+w 2) (B.12)
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Annexe C – Résultats
C.1 Cas statique
C.1.1 Comparaison des modèles de turbulence
 
   
   (A)    (B)
 
   (C)                                                                                   (D)
FIGURE C.1 - Spectre du coefficient de trainée du cylindre amont. (A) Spalart Allmaras Edwards. (B) k-ω-
SST. (C) k-ω-BL. (D) k-ω-BL-OES.
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   (A)                                                                                   (B)
 
    (C)                                                                                  (D)
FIGURE C.2 - Spectre du coefficient de trainée du cylindre aval. (A) Spalart Allmaras Edwards. (B)  k-ω-
SST. (C) k-ω-BL. (D) k-ω-BL-OES.
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     (A)  (B)
    (C)                                                                                   (D)
FIGURE C.3 - Spectre du coefficient de portance du cylindre amont. (A) Spalart Allmaras Edwards. (B) k-ω-
SST. (C) k-ω-BL. (D) k-ω-BL-OES.
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    (A)                                                                                  (B)
    (C)                                                                                (D)
FIGURE C.4 - Spectre du coefficient de portance du cylindre aval. (A) Spalart Allmaras Edwards. (B) k-ω-
SST. (C) k-ω-BL. (D) k-ω-BL-OES.
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C.1.2 Comparaison des maillages
 
    (A)                                                                                  (B)
FIGURE C.5 - Spectre du coefficient de trainée cylindre amont. (A) Maillage chimère (B) Maillage 1-to-1
    (A)   (B)
FIGURE C.6 - Spectre du coefficient de trainée cylindre aval. (A) Maillage chimère (B) Maillage 1-to-1
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     (A)   (B)
FIGURE C.7 - Spectre du coefficient de portance cylindre amont. (A) Maillage chimère (B) Maillage 1-to-1
    (A)   (B)
FIGURE C.8 - Spectre du coefficient de portance cylindre aval. (A) Maillage chimère (B) Maillage 1-to-1
46
 C.2  Cas dynamique
Sc u* m* b* k*
1.0 2.0 6.76 2.0 66.7185
1.0 2.5 6.76 1.6 42.6999
1.0 3.0 6.76 1.3333 29.6527
1.0 3.5 6.76 1.1429 21.7856
1.0 4.0 6.76 1.0 16.6796
1.0 5.0 6.76 0.8 10.6750
1.0 6.0 6.76 0.6667 7.4132
1.0 7.0 6.76 0.5714 5.4464
1.0 10.0 6.76 0.4 2.6687
TABLEAU C.1 - Valeurs des paramètres structurels du cylindre aval
où Sc est le nombre de Scruton, u* la vitesse réduite, et m*, b* et k*  la masse, amortissement et raideur 
adimensionnel respectivement.
u*=2.0
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u*=2.5
u*=3.0
u*=3.5
48
u*=4.0
u*=5.0
u*=6.0
49
u*=7.0
u*=10.0
FIGURE C.9 - Ensemble de spectres des coefficients de portance et position adimmensionelle du cylindre 
aval pour chaque vitesse réduite étudiée
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